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摘要:为掌握影响车内低频声压的关键参数及其影响规律,
 

以快速有效控制车内低频噪声,
 

基于封闭腔内声压的

计算公式,
 

对模态参数、
 

尺寸参数与声压响应的关系进行了分析.
 

首先获得腔内声压可直接用公式计算的研究对象

和计算公式;
 

其次通过分析公式中的可变输入量,
 

找出影响腔内声压的主要模态参数、
 

尺寸参数,
 

采用仅改变某一

参数而保持其余参数为初始值的方法,
 

逐个计算分析这些参数对腔内声压的影响规律,
 

找出影响腔内声压的关键

参数及其影响规律,
 

并通过试验进行了验证;
 

最后利用关键参数及其影响规律对某型轿车的车内低频噪声进行控

制,
 

快速、
 

成功将其车内低频声压降低到目标范围内.
 

研究结果表明:
 

腔内声压的关键参数是结构振型的节线数、
 

结构板厚;
 

增加1条节线,
 

即结构增加1个“+”加强筋或加强梁,
 

或增加结构板厚,
 

可降低腔内声压;
 

以此研究结

论为指导,
 

在某型轿车的车身薄弱位置添加加强筋后,
 

原超出目标范围的峰值声压降低了约10
 

dB,
 

快速降低到目

标范围以内,
 

从而为车内低频噪声的快速控制提供一条新思路.
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车内低频噪声的预测与控制是当前车内降噪研究的一个热点[1-6].
 

然而,
 

现有车内低频噪声的预测及

控制方法,
 

多通过结构、
 

声腔的耦合模型计算出车内声压,
 

针对超出目标值的峰值声压,
 

进行板块声压贡

献分析、
 

声压灵敏度分析等,
 

综合计算分析结果提出改进措施,
 

以降低车内噪声[7-9].
 

这些方法往往需要进

行大量计算,
 

并且锁定薄弱局部结构有一定难度,
 

要获得满意的降噪效果,
 

一般需要多次重复同类型的分

析计算工作,
 

耗费很多时间和人力,
 

在工程应用中逐渐表现出弱势,
 

故有必要开展车内低频噪声的快速控

制方法研究.
前期提出一种基于声压幅度判定参数的车身低噪声设计方法[10-11],

 

是在详细分析任意形状封闭腔内声

压计算公式的基础上得到,
 

然而研究并未对影响腔内声压的关键因素进一步展开探讨.
 

并且也未见基于腔

内声压计算公式深入分析模态参数、
 

尺寸参数等对腔内声压影响规律的文献[12-15],
 

而这些是进行结构内部

声压快速有效控制的重要前提.
鉴于此,

 

拟首先找到腔内声压可直接用公式计算的研究对象及其腔内声压的计算公式,
 

然后基于该腔

内声压的计算公式,
 

分析公式中的可变输入量,
 

找出影响腔内声压的主要模态参数、
 

尺寸参数,
 

采用仅改

变某一参数而保持其余参数为初始值的方法,
 

逐个分析这些参数对腔内声压的影响规律,
 

以期找出影响腔

内声压的关键参数及其影响规律并进行试验验证;
 

最后将找出的关键参数及其影响规律用于某型轿车的车

内低频噪声控制中,
 

分析其在车内低频噪声控制中的应用效果.

1 封闭腔内声压的主要影响参数

综合前期研究结果及查阅大量资料发现,
 

若要直接用公式计算某耦合系统的腔内声压,
 

则要求该耦合

系统的结构和声腔的固有频率和固有振型均可直接用公式计算.
 

然而,
 

符合这样要求的耦合系统非常有
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图1 含一个弹性面的长方体结构声腔耦合系统

限,
 

图1为含一个弹性面的简单长方体结构声腔

耦合系统,
 

是其中具有代表性的一个,
 

因此选定该

耦合系统为研究对象.
图1所示耦合系统的物理参数如下:

 

声腔的

边长分别是lax=1.0
 

m,
 

lay=0.6
 

m,
 

laz=0.5
 

m;
 

弹性钢板的边长分别是lsx=1.0
 

m,
 

lsy=0.6
 

m,
 

钢板厚度hs=1.2
 

mm.
 

激励力Fs=10
 

N;
 

激励

力作用点xf=0.3
 

m,
 

yf=0.2
 

m;
 

声腔内响应

点xr=0.7
 

m,
 

yr=0.4
 

m,
 

zr=0.4
 

m(更多激励

点和响应点的计算结果表明,
 

所得规律一致,
 

故

仅展示此结果).
该耦合系统的腔内声压计算公式[14]为

p(xr,
 

yr,
 

zr)=
4ρ0c20Fs

ρshsVa
∑
n
∑
p
anFnpCnpφn(xr,

 

yr,
 

zr)φp(xf,
 

yf) (1)

Fnp =
ω2

(ω2
n -ω2+jωωnηa)(ω2

p -ω2+jωωpηs)
(2)

Cnp =
1
Ss∫

lsx

0∫
lsy

0
φn(x,

 

y)φp(x,
 

y)dxdy (3)

式中:
 

ρ0 为常温下空气密度;
 

c0 为常温下空气中的声速;
 

Fs 为激励力;
 

ρs 为结构密度;
 

Va 为声腔体积;
 

n
为声腔的模态阶次;

 

p 为结构的模态阶次;
 

an 为声腔振型形状系数;
 

Fnp 为频率重叠系数;
 

Cnp 为振型耦合

系数;
 

ω 为激励力的圆频率;
 

ωn 为声腔固有频率;
 

ωp 为结构固有频率;
 

ηa 为粘性介质的损失因子;
 

ηs 为结

构损失因子;
 

φn 为声腔振型;
 

φp 为结构振型.
 

将结构和声腔的各阶固有频率、
 

各阶固有振型的具体数值带

入上述公式后,
 

再将其余参数带入即可计算出腔内声压.
观察公式(1),(2),(3)发现,

 

可变输入量可分成如下两类:
 

求和符号前的结构板厚、
 

声腔深度、
 

耦合面

积等3个尺寸参数;
 

求和符号内的结构和声腔的固有频率、
 

固有振型等4个模态参数,
 

此7个参数即是腔

内声压的主要影响参数.
 

为了清楚掌握这7个参数对腔内声压的影响规律,
 

逐一计算仅改变某一参数,
 

而

其余参数取初始值时的腔内声压,
 

通过分析腔内声压的变化情况,
 

讨论各个参数对腔内声压的影响规律.

2 模态参数的影响规律

2.1 固有频率

分别计算了结构第一阶固有频率和声腔第一阶非零固有频率从初始值开始逐步增加至12
 

Hz时,
 

耦合

系统的腔内声压,
 

结果如图2.

图2 固有频率对腔内声压的影响规律
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从图2中曲线发现:

1)
 

结构固有频率逐步增加时,
 

对应的峰值声压向高频移动,
 

声压大小逐步降低,
 

如图2(a)所示.
2)

 

声腔固有频率逐步增加时,
 

对应的峰值声压向高频移动,
 

并逐渐与附近的峰值声压融合为一个较宽

的峰值,
 

融合后的峰值声压呈升高趋势,
 

如图2(b)所示.
3)

 

上述两种情况下,
 

除对应的峰值声压会移频外,
 

其余声压均几乎没有变化.
计算更多阶结构和声腔的固有频率逐步改变后的腔内声压,

 

结果表明腔内声压的变化规律类似,
 

即峰

值声压移频,
 

其余声压几乎不变,
 

所以不再展开讨论.
综上所述,

 

改变固有频率,
 

仅仅起到峰值声压的移频作用,
 

而不能实现消除峰值声压的目的,
 

故通常

不建议从频率角度研究腔内声压的控制措施.
2.2 固有振型

图1所示耦合系统的结构和声腔的固有振型,
 

有如下计算公式[14]:

φn(x,
 

y,
 

z)=cos
n1πx
lax  cosn2πy

lay  cosn3πz
laz  (4)

φp(x,
 

y)=sin
p1πx
lsx  sinp2πy

lsy  (5)

式中:
 

n1、
 

n2、
 

n3 是非负整数,
 

代表各阶声腔振型在各条边上的节线数,
 

即各阶声腔振型中相对变形为零

的点连接而成的线的条数;
 

p1、
 

p2 是正整数,
 

代表各阶结构振型在各条边上的节线数,
 

即各阶结构振型中

相对变形为零的点连接而成的线的条数.
 

将公式(4),(5)带入公式(1),(3)化简消去x、
 

y 后,
 

可变输入量

变为节线数.
 

因此,
 

讨论结构、
 

声腔的固有振型对腔内声压的影响规律,
 

改变为讨论结构、
 

声腔固有振型的

节线数对腔内声压的影响规律.
分别计算了仅结构和仅声腔的各阶振型的节线数从初始值开始逐步增加1~4条时(相当于实物添加

“+”加强筋或加强梁,
 

节线数+1代表增加一个“+”加强筋或加强梁),
 

耦合系统的腔内声压级和平均声压

级,
 

结果绘于图3和图4中.

图3 结构振型的节线数对腔内声压的影响规律

1)
 

观察图3中曲线发现:
 

结构振型的节线数逐步增加时,
 

声压级变化明显,
 

平均声压级呈降低趋势.
 

当增加1条节线时,
 

声压级和平均声压级均显著降低;
 

增加2条时,
 

声压级和平均声压级不再进一步明显

降低,
 

而100
 

Hz内峰值声压的个数减少;
 

增加3条时,
 

声压级和平均声压级略有回升,
 

而100
 

Hz内声压

升高,
 

高于100
 

Hz的降低;
 

增加4条时,
 

声压级和平均声压级略有降低,
 

而100
 

Hz内声压进一步升高,
 

高

于100
 

Hz的进一步降低.
 

因此,
 

增加结构振型的节线数会降低腔内声压,
 

但并不是节线数增加得越多越

好,
 

增加1条节线便能有效降低腔内声压,
 

并且增加1条节线,
 

即增加1个“+”加强筋或加强梁,
 

亦便于在

物理结构中实现.
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2)
 

观察图4中曲线发现:
 

声腔振型的节线数逐步增加时,
 

声压级变化也明显,
 

平均声压级时升时降.
 

当增加1条节线时,
 

声压级和平均声压级有升高;
 

增加2条时,
 

声压级和平均声压级降低,
 

而100
 

Hz内声

压降低,
 

高于100
 

Hz的声压与初始状态在同一水平;
 

增加3条时,
 

声压级和平均声压级升高,
 

且高于初始

状态;
 

增加4条时,
 

声压级和平均声压级回降,
 

与初始状态在同一水平,
 

而100
 

Hz内声压低于初始状态,
 

高于100
 

Hz的声压高于初始状态.
 

所以,
 

增加声腔振型的节线数难以降低腔内声压,
 

且在实际结构中也很

难实现(虽然在物理声腔中布置吸声材料可获得近似零声压区域,
 

但吸声材料对低频声几乎没有作用),
 

故

一般不建议从声腔振型的节线数角度研究腔内声压的控制措施.

图4 声腔振型的节线数对腔内声压的影响规律

2.3 试验验证

搭建一简化车身的试验平台,
 

如图5(a)所示,
 

用于验证“结构振型增加1条节线便能有效降低声压”这
一结论.

 

试验样车的骨架采用角钢;
 

封闭声腔的各个面,
 

除底面外,
 

均采用板厚10
 

mm的有机玻璃;
 

底面

是可拆卸的弹性钢板,
 

分别制作了平板、
 

“+”加筋板各一张,
 

作为可更换底板,
 

如图5(b).

图5 试验现场及测试结果
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测试了底板分别安装平板、
 

“+”加筋板两种情况下,
 

样车内部的声压,
 

试验结果绘于图5(c),
 

其中激

励采用力锤,
 

响应点采用传声器测量.
 

观察图5(c)中曲线发现:
1)

 

平板添加“+”加强筋后,
 

200
 

Hz以内的低频声压有明显降低,
 

这与图3(a)的结果一致,
 

从而验证

了“结构振型增加1条节线便能有效降低腔内声压”这一结论.
2)

 

虽然试验结果是底板的结构改变,
 

从而振型和频率同时改变而形成的腔内声压,
 

但是前文研究发现

频率改变只能使峰值声压移频,
 

而无法降低声压,
 

且图5(c)的结果与图3(a)的结果一致性很好,
 

更进一步

说明振型的节线数对声压影响更明显,
 

所以可仅从结构振型的节线数角度提出腔内声压的控制措施.

3 尺寸参数的影响规律
分别计算了结构板厚、

 

声腔深度、
 

耦合面积从初始值的0.5倍逐步增加到2倍时,
 

耦合系统的腔内平

均声压级(因从诸工况的声压级曲线未发现明显规律,
 

故计算平均声压级),
 

结果绘于图6中.
 

观察图6中

曲线发现:
1)

 

随着结构板厚的增加,
 

平均声压级呈降低趋势,
 

如图6(a)所示.
 

若要降低腔内声压,
 

可根据实际情

况,
 

增加结构板厚.
2)

 

随着声腔深度的增加,
 

平均声压级呈降低趋势,
 

如图6(b)所示.
 

虽然增加声腔深度,
 

可降低腔内声

压,
 

但需考虑物理空间是否允许,
 

且通常情况下实车上无足够大可调整空间,
 

所以一般不建议采用该措施.
3)

 

随着耦合面积的增加,
 

平均声压级整体呈现降低趋势,
 

如图6(c)所示.
 

因同样需要考虑物理空间是

否允许,
 

故一般也不建议采用该措施.

图6 尺寸参数对腔内声压的影响规律

4 在某车内低频噪声控制中的应用

依据前文研究结果,
 

提出车内低频噪声快速控制的一条新思路:

1)
 

找出车身结构主要贡献模态;
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2)
 

以“结构增加一个‘+’加强筋或加强梁、
 

或增加结构板厚”为指导,
 

对车身结构提出改进措施,
 

而不

再需要进行板块声压贡献分析、
 

声压灵敏度分析等.
 

以下将新思路应用于某型车的车内低频噪声控制中,
 

分析研究结论的应用效果.
建立某三厢车的车身结构有限元模型、

 

声腔有限元模型如图7(a),(b)所示.
 

篇幅所限,
 

两个有限元模

型的建模细节及实验验证请见文献[16].
 

计算了原车在单位激励下的车内声压,
 

图7(c)中展示的是激励点

为发动机右悬置、
 

响应点为驾驶员右耳的结果.
 

该型车在单位激励下的声压目标是在0~200
 

Hz范围内不

超过85
 

dB,
 

则原车在168
 

Hz上出现超出目标的峰值声压,
 

如图7(c)中标识.
 

经过分析发现第十五阶、
 

第

十六阶车身结构模态是168
 

Hz对应峰值声压的主要贡献模态,
 

它们在耦合面上的振型分量如图8所示,
 

可

见这2阶模态的振型幅值较大区域主要分布在右侧和左侧车门区域.

图7 某三厢车的有限元模型及车内声压

图8 某三厢车的关键结构模态在耦合面上的振型分量

针对主要贡献模态,
 

提出车身结构改进措施:
 

在第十五阶、
 

第十六阶车身结构模态的振型幅值较大

区域“增加1个‘+’加强筋或加强梁”,
 

但因车门上方是玻璃,
 

故将“+”加强筋,
 

调整为“二”加强筋,
 

如

图9(a)所示.
 

进一步计算结构调整后的车内声压,
 

激励点和测点与图7(c)一致的结果,
 

如图9(b)所示,
 

可见原超出目标的峰值声压降低了约10dB,
 

且所有声压全部在目标曲线以下,
 

车内低频噪声得到快速、
 

有效控制.
 

可见前文研究结果应用效果较好,
 

为车内低频噪声的快速控制提供了一条新思路.

341第2期        董红亮,
 

等:
 

模态及尺寸参数对封闭腔内声压的影响研究



图9 某三厢车的结构改进及改进后的车内声压

5 结 论

基于长方体结构声腔耦合系统的腔内声压计算公式,
 

分析模态参数、
 

尺寸参数等与腔内声压的关系,
 

找出了关键参数及其影响规律,
 

并将它应用到某型车的车内低频噪声控制中,
 

主要结论如下:

1)
 

封闭腔内声压的关键参数是结构振型的节线数、
 

结构板厚;
 

并且增加1条节线,
 

即增加1个“+”加
强筋或加强梁,

 

或增加结构板厚,
 

可有效降低腔内低频声压.
2)

 

因物理空间限制或降噪效果不明显,
 

不建议从结构固有频率、
 

声腔固有频率、
 

声腔振型的节线数、
 

声腔深度、
 

耦合面积等参数角度提出改进措施.
3)

 

研究结果在某型轿车的车内低频噪声控制中的应用效果表明,
 

与通过板件声压贡献分析、
 

声压灵敏

度分析等进行声压控制相比,
 

依据本文研究结论能够更快速、
 

有效地降低声压.
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Study
 

on
 

Impacts
 

of
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and
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Parameters
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Interior
 

Sound
 

Pressure
 

of
 

Enclosed
 

Cavities
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Abstract:
 

In
 

order
 

to
 

understand
 

the
 

critical
 

influencing
 

parameters
 

and
 

their
 

impact
 

rules
 

on
 

car
 

interior
 

low-frequency
 

sound
 

pressure,
 

and
 

to
 

control
 

car
 

interior
 

low-frequency
 

noise
 

rapidly
 

and
 

effectively,
 

the
 

relationship
 

between
 

modal
 

and
 

dimensional
 

parameters
 

and
 

interior
 

sound
 

pressure
 

was
 

analyzed
 

based
 

on
 

the
 

equation
 

of
 

interior
 

sound
 

pressure
 

of
 

enclosed
 

cavities.
 

Firstly,
 

the
 

object
 

whose
 

interior
 

sound
 

pres-
sure

 

could
 

be
 

directly
 

calculated
 

by
 

equations
 

and
 

the
 

equations
 

for
 

calculating
 

the
 

interior
 

sound
 

pressure
 

were
 

acquired.
 

Next,
 

through
 

analyzing
 

the
 

input
 

variables
 

in
 

these
 

equations,
 

the
 

major
 

modal
 

and
 

di-
mensional

 

parameters
 

that
 

impact
 

the
 

interior
 

sound
 

pressure
 

were
 

spotted.
 

By
 

changing
 

one
 

parameter
 

only
 

and
 

keeping
 

the
 

others
 

in
 

their
 

original
 

values,
 

the
 

impact
 

of
 

each
 

parameter
 

on
 

interior
 

sound
 

pres-
sure

 

was
 

computed
 

and
 

analyzed.
 

Then
 

the
 

critical
 

impact
 

parameters
 

and
 

their
 

impact
 

rules
 

on
 

interior
 

sound
 

pressure
 

were
 

achieved,
 

which
 

were
 

consequently
 

verified
 

by
 

experiments.
 

Finally,
 

when
 

the
 

impac-
ting

 

parameters
 

and
 

their
 

impact
 

rules
 

were
 

applied
 

in
 

the
 

control
 

of
 

a
 

notchback's
 

interior
 

low-frequency
 

noise,
 

the
 

interior
 

sound
 

pressure
 

was
 

lowered
 

below
 

the
 

target
 

quickly
 

and
 

successfully.
 

The
 

above
 

re-
sults

 

indicated
 

that
 

node
 

line
 

number
 

of
 

structure
 

modes
 

and
 

structure
 

thickness
 

are
 

the
 

critical
 

impacting
 

parameters
 

of
 

interior
 

sound
 

pressure
 

and
 

that
 

adding
 

1
 

node
 

line,
 

which
 

is
 

adding
 

1
 

+
 

shaped
 

rib
 

or
 

stiff-
ener

 

on
 

the
 

structure,
 

or
 

increasing
 

structure
 

thickness
 

can
 

decrease
 

interior
 

sound
 

pressure.
 

Guided
 

by
 

these
 

conclusions,
 

a
 

test
 

was
 

made
 

in
 

which
 

strengthening
 

ribs
 

were
 

added
 

on
 

the
 

weak
 

area
 

of
 

a
 

car
 

body,
 

and
 

the
 

peak
 

sound
 

pressure
 

that
 

was
 

originally
 

above
 

the
 

target
 

was
 

soon
 

lowered
 

by
 

about
 

10dB,
 

which
 

is
 

below
 

the
 

target.
Key

 

words:
 

vehicle
 

engineering;
 

interior
 

sound
 

pressure
 

of
 

enclosed
 

cavities;
 

modal
 

parameter;
 

dimension-
al

 

parameter;
 

node
 

line
 

number;
 

structure
 

thickness
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